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Résumé :  
 
Un moteur à apport de chaleur externe (MACE) de type Ericsson a été réalisé au laboratoire. Les 
travaux présentés dans cet article concernent l’étude numérique et expérimentale d’un échangeur 
thermique équipant le moteur. Cet échangeur concentrique à contre-courant est traversé par deux 
écoulements gazeux, l’un continu et l’autre pulsé. Une étude numérique de l’écoulement par un code 
de simulation du commerce (ANSYS Fluent) a permis de modéliser les écoulements continus et pulsés 
en termes de coefficients d’échanges, de pression, de débits, de températures. Ces résultats numériques 
ont été comparés aux résultats expérimentaux concernant les variations temporelles de la température, 
de la pression et du débit de gaz au sein de l’échangeur.  
 
Abstract :  
 
An externally heated engine (Ericsson type) has been made in the laboratory. The study exposed in 
this paper deals with experimental measurements and a numerical simulations of a thermal exchanger 
used in this engine. This counter-current concentric mini-channel heat exchanger is crossed by two 
gaseous flows : the first one is continuous and the second one is pulsed. A numerical study of the flow 
by a CFD code, computed with ANSYS Fluent, has been used to model the continuous and pulsed 
flows, especially the heat exchange coefficient, pressure, mass flow and temperature. These numerical 
results have been compared to experimental results for the temporal variations of the temperature and 
the pressure in the exchanger. 
 
Mots clefs :  
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revalorisation thermique, mesures instationnaires, microthermocouples 
  




FIG. 1 - Schéma de principe d'un moteur Ericsson 
1 Introduction  
 
La valorisation de rejets thermiques dans l’industrie, la cogénération ajoutée à la nécessité ultime de 
diminuer les rejets polluants, contribuant ou non à l’effet de serre, place les moteurs à apport de 
chaleur externe (MACE) de type Ericsson dans une perspective favorable [1]. L’apport de chaleur 
externe provient de sources quelconques telles que l’énergie solaire, les fumées et/ou les gaz de 
combustion, les rejets à haute valeur énergétique. De plus, dans le cadre d’un fonctionnement 
indépendant avec un système de combustion intégré, la capacité à réaliser celle-ci dans une chambre à 
pression atmosphérique diminue considérablement les émissions de polluants (typiquement similaires 
aux chaudières conventionnelles). Le transfert de chaleur se fait ainsi sans mélange avec le gaz de 
travail au sein du moteur par l’intermédiaire d’un échangeur à contre-courant traversé par un 
écoulement pulsé d’un gaz dans un sens et par un écoulement continu d’un gaz dans l’autre sens. Ce 
type d’échangeur joue un rôle important dans l’optimisation du fonctionnement d’un MACE et son 
dimensionnement représente un challenge en raison de la nature complexe résultant de l’interaction 
entre deux types différents d’écoulements, l’un pulsé et l’autre continu. Nous exposons les résultats de 
nos travaux sur les échanges thermiques prenant place dans les échangeurs de chaleur d’une machine 
thermique de type MACE [2][3] à travers une comparaison entre les résultats d’une étude numérique 
par CFD (ANSYS Fluent) et les résultats expérimentaux menés sur un prototype de moteur développé 
au laboratoire. 
 
2 Simulation numérique  
2.1 Contours de l’étude  
 
Nous analysons l’écoulement au sein d’un échangeur chaud à contre-courant d’un moteur à apport de 
chaleur externe (FIG 1), l’objectif étant d’estimer les échanges de chaleur instationnaires résultant de 
la nature pulsée des écoulements. Ce type d’échangeur est généré par le fonctionnement particulier des 
soupapes équipant un moteur Ericsson. La soupape d’admission du moteur est disposée en aval de 
l’échangeur, elle s’ouvre et se ferme au rythme des cycles (période de 0.12 s soit 8.1 Hz). Cette 
cinématique provoque de brusques variations de pression au niveau des réseaux fluides générant ainsi 











 TeEF Température d’entrée échangeur froid  
 TsEF Température de sortie échangeur froid  
 TeB Température d’entrée cylindre B 
 TsB Température de sortie cylindre B 
 TsRc Température de sortie régénérateur
 TsEC Température de sortie échangeur chaud  
 TeEC Température de sortie échangeur chaud  
 
 A Cylindre/piston  
 B Cylindre/piston 
 R Régénérateur 
 EF Echangeur Froid 
 EC Echangeur Chaud 
 TeA Température d’entrée cylindre A 
 TeR Température d’entrée régénérateur 
 TsR Température de sortie régénérateur 




Le logiciel utilisé dans l’étude est ANSYS Fluent. Les simulations numériques permettent la 
caractérisation de l’échangeur en mode « écoulements continus » et en mode « écoulements pulsés ». 
La géométrie étudiée est composée de deux tubes concentriques en cuivre. Nous appellerons d1 le 
diamètre du tube intérieur et d2 celui du tube extérieur, mesurant respectivement 8 et 12 mm de 
diamètre intérieur. L’épaisseur des deux tubes est de 1 mm. Nous travaillons donc sur une géométrie 
relativement petite où les surfaces d’échanges sont faibles. La longueur de cet échangeur est de 50 cm. 
 
 
2.2 Ecoulements continus  
 
La complexité de la simulation d’un écoulement pulsé est telle qu’il est nécessaire de simuler au 
préalable une configuration d’écoulement continu afin de vérifier les résultats obtenus avec des 
corrélations empiriques issues de la littérature [4], ceci afin d’optimiser les paramètres du maillage par 
exemple (géométrie, densité).  
Les paramètres des simulations réalisées dans cette section sont les suivants : 
- Géométrie axisymétrique 
- Maillage de couche limite par inflation au niveau des parois 
- Solveur : Pressure Based 
- Modèle de turbulence : Reynolds Stress avec une loi de paroi standard 
- Fluide : Air (Gaz parfait)  / Solide : Cuivre 
- Conditions aux limites de « pressure inlet » pour les entrées de fluide 
- Conditions aux limites de « pressure outlet » pour les sorties de fluide 
- Méthode de résolution « Coupled » 
 
Il ressort de la figure (3) une longueur d’entrée conséquente pour le tube central en raison du ratio 
surface d’échange sur le volume dans une tranche de section donnée qui est inférieur à celui du fluide 
circulant dans le tube annulaire. Le solide permettant le transfert d’énergie entre les deux écoulements 
connaît également une variation axiale de sa température, celle-ci est d’environ 150°C. Ce gradient 
induit un flux thermique axial parasite venant « polluer » les deux sources de chaleur en thermalisant 
les parois du tube en cuivre. Ce phénomène peut être évité en intercalant des plaques d’isolation le 
long de l’échangeur à partir d’un matériau avec une faible conductivité thermique (inox, 
céramique…). 
La caractérisation de l’échangeur en écoulement continu s’est faite à partir d’une série d’essais 
numériques à différents débits massiques (FIG. 4). Le coefficient d’échange au primaire (tube 
annulaire) est supérieur au secondaire quel que soit le débit qui y circule, le coefficient moyen est 
quant à lui le plus faible en raison du rapport géométrique qui existe entre les deux surfaces d’échange 
au primaire et au secondaire. Les résultats obtenus sur la figure (4) sont en accord avec les études 
empiriques réalisées (Equ. 1 et 2) pour une plage restreinte de débit (jusqu’à 0.016 kg/s) au regard du 




FIG. 2 - Echangeur concentrique avec son axe de symétrie 




Corrélation de Dittus-Bolter [4] :  
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Ces corrélations sont valables pour :  




L’étude axisymétrique (x=0) représentée figure (5) permet de visualiser l’effet de couche limite 
dynamique près de la paroi des tubes (0.004 m et 0.009 m) ainsi que le profil de vitesse au niveau de 
l’écoulement primaire et de l’écoulement secondaire. On distingue les évolutions des profils des 
vitesses en fonction de l’avancée dans le tube et de la circulation dans le cylindre (secondaire) et en 





FIG. 3 - Evolution de la température le long de 
l'échangeur 
FIG. 4 - Coefficient de convection en fonction 














































Axe de symétrie Centre écoulement continu
1/4 diamètre tube Centre du tube cuivre
FIG. 5 - Evolution des vitesses des fluides primaire et 
secondaire le long de l'échangeur 




2.3 Ecoulements pulsés 
 
La particularité de cette simulation se situe au niveau de la génération de l’écoulement pulsé [3,5]. En 
effet, l’échangeur simulé est installé en amont d’un moteur de type Ericsson et subit donc le rythme 
d’ouverture et fermeture de la soupape d’admission. Pour obtenir une simulation numérique au plus 
proche de l’échangeur expérimental instrumenté, les variations de pression mesurées au préalable sur 
le prototype réalisé au laboratoire ont été intégrées en tant que conditions aux limites. 
Les paramètres des simulations réalisées dans cette section sont les suivants : 
- Géométrie axisymétrique 
- Maillage de couche limite par inflation au niveau des parois 
- Solveur : Pressure Based 
- Modèle de turbulence : Reynolds Stress avec une loi de paroi standard 
- Fluide : Air (Gaz parfait)  / Solide : Cuivre 
- Conditions aux limites de « pressure inlet » pour les entrées de fluide 
- Conditions aux limites de « pressure outlet » pour les sorties de fluide 
- Méthode de résolution « Coupled » 
- Pas de temps de 3 ms soit 40 points par période 
La durée des calculs est de 24h00 environ pour obtenir une simulation numérique sur 10 périodes. 
 
FIG 6 - Evolution de la température et de la pression sur une période à différentes abscisses de 
l'écoulement pulsé à 8.1Hz 
La figure (6) représente les variations de pression intégrées dans la simulation à l’aide d’un UDF 
faisant varier les conditions de pression à chaque pas de temps pour correspondre au mieux à 
l’échangeur expérimental. 
Les quatre courbes de température permettent de comprendre l’évolution de l’échange thermique le 
long de l’échangeur de chaleur sur un cycle moteur. Premièrement, si l’on s’intéresse aux courbes de 
pression on peut distinguer au temps de 0.24 s la fermeture de la soupape d’admission qui provoque 
une augmentation brusque de la pression en amont de celle-ci, c’est la période de remplissage de 
l’échangeur. Durant cette phase, la vitesse du fluide diminue sensiblement, causée par la fermeture de 
la soupape d’admission. Cette augmentation de pression entraîne un phénomène de compression du 
fluide de type adiabatique et donc un échauffement local (loi des gaz parfaits) accentué par l’effet de 
choc lors de la fermeture de la soupape. Nous pouvons remarquer ainsi l’impossibilité d’obtenir une 
compression isotherme dans un tel système. La vitesse continue de chuter dans l’échangeur sur une 
période de stagnation qui apparaît à 0.29 s. Seule la première partie de l’échangeur (entrée écoulement 




































Pression Sortie Pression Entrée Pression Mi-parcours
Température 1/2 parcours Température 1/4 parcours Température 3/4 parcours
Température Sortie





























h Ecoulement continu h Ecoulement pulsé h Moyen
FIG. 8- Evolution du coefficient d'échange 
durant un cycle moteur à 8.1Hz 
Il s’en suit une brusque chute de pression à 0.33 s conséquente à l’ouverture de la soupape 
d’admission ce qui entraîne mécaniquement une chute de la température au regard de la loi des gaz 
parfaits. Il s’agit en réalité d’une détente locale de l’air présent dans l’échangeur. Cette détente ne peut 
pas être considérée comme adiabatique en raison de son environnement de transformation. Cependant, 
la variation de température est complétement dépendante de la position du fluide dans l’échangeur. 
Particulièrement visible au niveau de la température aux ¾ du parcours, la chute de température atteint 
une amplitude maximale. Les variations de température au niveau de l’entrée jusqu’aux ¼ de parcours 
de l’échangeur sont relativement faibles. 
 
La figure 7 permet de comparer la capacité d’échange en fonction du débit massique. Le coefficient 
d’échange en écoulement pulsé est inférieur à celui en écoulement continu pour deux raisons 
principales : le débit dans l’échangeur pulsé n’est jamais équivalent à celui de l’écoulement continu et 
la géométrie de tube concentrique est telle que pour deux débits identiques la vitesse sera toujours plus 
élevée dans l’écoulement périphérique ce qui permet d’augmenter le coefficient d’échange. 
L’évolution du coefficient d’échange durant un cycle moteur (FIG. 8) permet de comprendre ses 
variations aux différentes phases successives. Celui-ci est maximum durant la phase d’admission au 
moteur en raison de l’augmentation du débit et de la vitesse du fluide au sein de l’échangeur. 
L’exploitation de futures simulations à des fréquences différentes permettront d’évaluer s’il y a 
diminution ou augmentation de l’échange thermique et dans quelle proportion. 
 
3 Etude expérimentale  
3.1 Contour de l’étude  
 
Les mesures de températures du gaz sont effectuées à l’aide de microthermocouples filaires de type K 
(Chromel-Alumel) et de diamètre 25,4 µm de diamètre (FIG. 9). Ces capteurs sont réalisés et 
caractérisés au laboratoire [6,7]. Ils  possèdent une faible inertie et leur fréquence de coupure de 15 Hz 
permet des mesures instationnaires sans atténuation dans la gamme de fréquence de fonctionnement 
du MACE comprise entre 0 et 10 Hz. Ces mesures permettront d’obtenir des évolutions de la 
température le long de l’échangeur à mini-canaux afin de caractériser les performances de celui-ci. 
L’échangeur est instrumenté en trois points le long de celui-ci, directement dans les mini-canaux et en 


























h Ecoulement continu h Ecoulement pulsé h Moyen
FIG. 7- Evolution du coefficient d'échange en 
fonction du débit massique sur une période à 8.1Hz 
















L’enceinte de détente (FIG. 11) permet de générer l’écoulement pulsé nécessaire à l’étude 
expérimentale de l’échangeur. Un microcontrôleur pilote électriquement les valves d’admission et 
d’échappement en fonction de la position du piston grâce à une roue codeuse et deux interrupteurs 

















3.2 Ecoulements continus 
 
Pour faciliter la compréhension des phénomènes mis en jeu dans les écoulements pulsés il est 
nécessaire de réaliser une campagne d’essais en écoulement continu afin de constituer une référence 
expérimentale et théorique plus facilement maîtrisable. La figure (12) illustre l’évolution de la 
température au sein des mini-canaux (secondaire) et de la source chaude (primaire). Cette dernière ne 
peut pas être physiquement instrumentées le long de l’échangeur, seuls deux points sont connus 








FIG. 10 - Echangeur instrumentés en 
microthermocouples 
Roue codeuse Interrupteurs IR 
FIG. 9 - Microthermocouple (type K) de 
diamètre 25.4µm inséré dans une vis 
FIG. 11 - Enceinte de détente d'un prototype de 
moteur Ericsson 
Vannes pneumatiques 
d’admission et de 
refoulement 
Enceinte de détente 
piston/cylindre accouplé 
à un vilebrequin 




Régulateur de pression 
d’air 























Position dans l'échangeur [m]
Secondaire (continu) Primaire (continu)
FIG. 12 - Evolution des températures des fluides 



















3.3 Ecoulements pulsés  
 
Pour la réalisation de cette étude expérimentale, le moteur est mis en route et stabilisé à une fréquence 
de fonctionnement pour limiter au maximum les phénomènes transitoires de montée en régime. 
L’ensemble des résultats sont établis à une fréquence de 8.1 Hz soit une vitesse de rotation de 490 
tr/min. La source chaude de l’échangeur est à une température d’entrée d’environ 700°C et l’air 
comprimé d’admission à environ 18°C. Le graphique expérimental obtenu en figure (13) est 
qualitativement similaire à celui obtenu par la simulation numérique en figure (6). Les tendances qui 
se dégagent sont identiques. En effet, les profils de température montrent une chute similaire lors de la 
fermeture de la soupape d’admission. Il est également représenté la cinématique des soupapes 
d’admission et de refoulement moteur avec un temps de réponse respectif d’environ 5 ms. La courbe 
d’admission permet de distinguer le retard à l’ouverture et à la fermeture des orifices lié à l’inertie du 
système et au temps de mise en mouvement des gaz. 
 
 



































Température Entrée Echangeur Température 1/2 parcours µcanaux
Température Sortie Echangeur EV Admission
EV Echappement Pression Sortie Echangeur
Pression Entrée Echangeur




Si l’on s’intéresse à la courbe expérimentale en sortie de l’échangeur on peut s’apercevoir qu’elle 
correspond à la courbe ¾ de parcours (38cm) de la simulation (température de sortie d’environ 150°C 
contre 145°C). Ceci s’explique par la longueur simulée différente de la longueur de l’échangeur 
instrumenté, respectivement de 50cm et de 20cm. On peut en déduire que la longueur nécessaire pour 
réchauffer le fluide à la même température est supérieure dans la simulation (environ le double) en 
raison de sa plus faible capacité d’échange conséquente à la géométrie simplifiée. 
 
 
FIG. 14 - Evolution du débit pression au sein de l'échangeur - Fréquence = 8,1 Hz  
La figure (14) permet de visualiser l’évolution du débit massique à l’entrée de l’échangeur au cours 
d’un cycle du moteur Ericsson. On peut distinguer alors trois phases : le remplissage consécutif à la 
fermeture de la soupape d’admission, la stagnation qui apparaît dès lors que l’échangeur est à la 
pression amont (échangeur rempli), enfin la phase de vidange qui s’opère lorsque la soupape 
d’admission s’ouvre. Le débit massique atteint un maximum pendant la phase de remplissage (3/4 de 
l’évolution) et un minimum durant la phase de stagnation. 
 
4 Conclusion  
 
Un moteur à apport de chaleur externe de type Ericsson a été réalisé au laboratoire. Ce moteur 
alimenté par une source chaude à 700 °C fonctionne avec de l’air. Les essais ont été réalisés à un point 
nominal de fonctionnement stabilisé de 8.1 Hz. Les mesures instationnaires de température, de 
pression et de débits ont été effectuées dans un échangeur concentrique à contre-courant, alimenté par 
un double écoulement, de type continu (appelé écoulement primaire) dans l’espace annulaire de 
l’échangeur et de type pulsé (appelé écoulement secondaire) au centre de l’échangeur. Nous avons 
comparé les résultats d’une étude numérique réalisée par CFD (ANSYS Fluent) à ceux d’essais 
expérimentaux menés sur l’échangeur. Nous avons mis en évidence la dynamique d’ouverture et de 
fermeture des soupapes et leur rôle sur la génération des débits pulsés et des variations de températures 
le long de l’échangeur. 
Les principaux points limitant à ce jour sont : 
- La difficulté à modéliser les écoulements instationnaires par CFD. 
- Le temps de calcul nécessaire pour les problèmes étudiés en trois dimensions (24h en 
axisymétrique pour 10 périodes). 
- La complexité de mesure de la température à des fréquences importantes. Pour des fréquences 
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réduites et présentant des fréquences de coupure plus importantes. Ainsi, des diamètres de fils 
de 7,6 µm (type K) permettront d’explorer des écoulements dont la fréquence peut aller 
jusqu’à 30 Hz (1800 tr.min-1). 
- L’incapacité à mesurer précisément le débit circulant dans ces échangeurs. Ce point constitue 
un challenge pour des études ultérieures. 
Les futurs travaux permettront une meilleure compréhension de ces phénomènes afin d’améliorer les 




[1] S. Bonnet, M. Alaphilippe, et P. Stouffs,  Energy, exergy and cost analysis of a micro-cogeneration 
system based on an Ericsson engine, International Journal of Thermal Sciences, 44, 12, 1107-1190, 
2005. 
[2] A.Touré et P. Stouffs,  Energy, exergy and cost analysis of a micro-cogeneration system based on 
an Ericsson engine, Energy, 76, 11, 445-452, 2014. 
[3] Ton Hoang Mai, Nadim El Wakil, J Padet, Transfert de chaleur dans un tube vertical avec 
écoulement de convection mixte à débit variable, International Journal of Thermal Sciences, volume 
38, 3, 277-283, 1999. 
[4] F.W. Dittus and I.M.K. Boelter. Heat transfer in automobile radiators of the tubular type. 
University of California, Berkeley, Publications on Engineering. 2, 443-461,1930. 
[5] J. Batina, R. Creff, Y. Lecointe, Résultats numériques relatifs aux transferts thermiques convectifs 
instationnaires en écoulement compressible pulsé laminaire et turbulent, Revue Générale de 
Thermique, 35, 417, 580-591, Octobre, 1996. 
[6] F. Lanzetta., E. Gavignet, Thermal Measurements And Inverse Techniques, Part.1 - Temperature 
Measurements: Thermoelectricity and Microthermocouples, CRC Press, Taylor and Francis, 95-142, 
2011. 
[7] F. Lanzetta, E. Gavignet, L. Girardot, Microthermocouple anemometry versus laser doppler 
anemometry for experimental velocity measurement in air jet, ISFV13 - 13th  International 
Symposium on Flow Visualization FLUVISU12 - 12th French Congress on Visualization in Fluid 
Mechanics July 1-4, 2008, Nice, France, (CD-Rom, ID#380, 11 pages). 
[8] Chul Woo Roh, Min Soo Kim, Enhancement of heat pump performance by pulsation of refrigerant 
flow using a solenoid-driven control valve, Internation Journal of Refrigeration, 35, 1547-1557, 2012. 
 
 
